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Досліджено робочий процес коліс двосторон-
нього входу відцентрових насосів та виявлено 
залежність крутизни напірної характеристи-
ки від відносної ширини колеса. При числовому 
моделюванні змінювалася лише ширина робо-
чого колеса на виході, а інші геометричні роз-
міри колеса лишалися без зміни. Результати 
досліджень важливі при проектуванні робочих 
коліс двостороннього входу з наперед визначе-
ною крутизною напірної характеристики
Ключові слова: напірна характеристика, 
насосна станція, робоче колесо, ширина вихо-
ду, відцентровий насос
Исследован рабочий процесс колес двусто-
роннего входа центробежных насосов и обнару-
жена зависимость крутизны напорной харак-
теристики от относительной ширины колеса. 
При численном исследовании менялась толь-
ко ширина рабочего колеса на выходе, а дру-
гие геометрические размеры колеса остава-
лись неизменными. Результаты исследований 
важны при проектировании рабочих колес дву-
стороннего входа с предопределенной крутиз-
ной напорной характеристики
Ключевые слова: напорная характеристи-





При проектуванні насосних станцій промислового 
і питного водопостачання насоси вибираються вихо-
дячи з максимального водоспоживання з урахуванням 
його поступового збільшення у перспективі. Найбільш 
поширеними насосними агрегатами, що працюють на 
таких насосних станціях, є насоси з робочим колесом 
двостороннього входу з розрахунковою подачею від 
1250 м3/год до 6300 м3/год. При сучасних темпах ско-
рочення виробництва і, як результат, водоспоживання, 
при застосуванні неефективних способів регулюван-
ня, за даними [1] близько 60 % насосних станцій пра-
цюють з коефіцієнтом корисної дії (ККД) усього лише 
10–40 %. Варто зазначити, що 75 % насосних систем 
мають завищені значення напору більш ніж на 20 % [2].
У спробах збільшити ККД насосних станцій (НС) 
вдаються до наступних методів регулювання роботи на-
сосів у системі: використання частотно-регульовано-
го приводу (ЧРП), використання методу «включення- 
виключення» паралельно працюючих насосів та їх 
комбінації.
Для більшості випадків функціонування насосних 
систем при змінних робочих режимах ЧРП є одним з 
найефективніших способів регулювання роботи на-
сосного агрегату. Однак, зміни параметрів насоса мож-
на одержати шляхом заміни робочого колеса (РК), 
спроектованого під нові параметри функціонування 
мережі, при цьому необхідно врахувати зміну кру-
тизни напірної характеристики насоса. Також, при 
використанні того чи іншого способу регулювання 
подачі у системі існують певні вимоги до напірної 
характеристики насоса. Так, при ЧРП Q-H характе-
ристика повинна мати якомога більшу крутизну, а при 
паралельній роботі насосів їх характеристики повинні 
бути максимально пологими [3].
У відомих літературних джерелах [4, 5] зазнача-
ється, що крутизна напірної характеристики є одним з 
найважливіших параметрів насоса, на який необхідно 
орієнтуватися при проектуванні РК насосів чи вибору 
способу управління на НС.
Надважливою задачею є підвищення ефективності 
роботи НС, зменшення споживання ними енергії за 
умови виконання вимог споживачів. Так як, здебіль-
шого, саме через невідповідність характеристик насо-
сів обраному способу регулювання сумарний ККД НС 
залишається досить низьким, актуальним є визна-
чення взаємозв’язків між геометричними розмірами 
робочого колеса відцентрових насосів та параметрами 
їх напірних характеристик.
2. Аналіз літературних даних та постановка проблеми
Ширина каналу РК на виході є одним з геометрич-
них параметрів, що визначає структуру потоку рідини 
у РК, величину гідравлічних втрат зокрема та харак-
теристики РК (H=f(Q), ККД=f(Q), P=f(Q)) у цілому.
Прикладная механика
Згідно з роботами [6, 7] крутизна оцінюється че-
рез tgjH, тангенс кута нахилу дотичної до напірної 
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де Qрк – подача РК.







D n b tg
=
π ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ β   
(5)
Як видно з (5) та (1), витратний параметр, а отже й 
крутизна напірної характеристики, у розрахунковій 
точці залежить виключно від зовнішнього діаметра 
РК D2, ширини РК на виході b2, кута встановлення ло-
паті на виході з РК β2 при постійній частоті обертання 
ротора n. Причому, найбільший вплив чинять саме β2, 
b2. Параметри qр та β2, b2 обернено залежні: зі збіль-
шенням b2 та β2 значення qр зменшується і навпаки. 
Тобто, з огляду на рівняння (1), при збільшенні β2 чи b2 
характеристика стає більш пологою.
У роботах [6, 8–11] запропоновано визначати ши-
рину РК, використовуючи залежності отримані як 
теоретично, так і статистично.











Доповнивши залежність (6) результатами статис-
тичного аналізу, вищезгаданими авторами запропо-
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де K – коефіцієнт, отриманий у результаті статистич-
ного аналізу, H – напір.
Наступні залежності отримані цілком за допо-
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=  – питома швидкість, nqRef=100.
Зазначені автори пропонують орієнтуватися на на-
пір H, подачу Q, навіть швидкість обертання ротора n. 
Проте, ні в одній методиці розрахунку не згадується 
про крутизну напірної характеристики, і вплив шири-
ни РК на виході на неї.
З 2000 рр. з розвитком числових методів вирішення 
гідродинамічних задач проводяться дослідження з 
метою визначити вплив зміни ширини РК на виході на 
крутизну напірної характеристики. 
Так, у роботі [12] автори доводять, що вплив на 
характеристику насоса шляхом зміни ширини РК на 
виході є досить ефективним методом регулювання 
подачі насосного агрегату.
У [13] продемонстровано, що збільшення ширини 
робочого колеса на виході призводить до зменшення 
втрат на тертя, що тягне за собою підвищення напору 
та гідравлічної ефективності відцентрового насоса.
Результати, представлені у роботі [14], також де-
монструють зростання ефективності насоса при збіль-
шенні ширини колеса на виході.
У [15] представлено дослідження шести відцен-
трових насосів, що мають коефіцієнт швидкохідності 
ns=45…260 при змінних значеннях ширини РК. За 
результатами, зміна ширини РК суттєво впливає на 
параметри робочої точки, на картину течії та крутизну 
напірної характеристики за умови незмінності геоме-
тричних розмірів інших елементів проточної частини 
насосу.
Результати досліджень щодо впливу зміни шири-
ни каналу вихідної частини РК на характеристики 
відцентрового насоса, описані у [16], показують, що 
зміна його значення суттєво впливає на ефективність 
робочого процесу насосу при подачах більших від 
номінальних. У цьому випадку крива залежності Q-η 
збільшує свою кривизну, що вказує на зниження ефек-
тивності робочого процесу насосного агрегату.
Згідно [17], напір насоса зменшується зі зменшен-
ням ширини робочого колеса на виході у насосах 
високої швидкохідності. Однак, у насосах з низькою 
швидкохідністю, напір, майже не залежить від ширини 
робочого колеса на виході.
У [18] автори представили результати числового 
дослідження насосу з чотирма різними значеннями ши-
рини, за якими насоси з більш широким колесом мають 
кращі показники енергоефективності. Проте, зазнача-
ється, що занадто велике значення ширини робочого 
колеса на виході призводить до зниження ККД насоса у 
цілому. Подібні результати були отримані і у [19].
Усі вищезгадані дослідники у своїх роботах схо-
дяться на тому, що ширина РК на виході є одним з 
основних геометричних параметрів, який чинить зна-
чний вплив на характеристику відцентрових насосів 
загалом та її крутизну зокрема. Проте, не представлені 
Восточно-Европейский журнал передовых технологий ISSN 1729-3774 3/7 ( 81 ) 2016
чіткі залежності між значенням ширини РК на виході 
та крутизною його напірної характеристики. Висновки 
про те, що широкі колеса забезпечують більш високе 
значення ККД роботи насоса, а занадто широкі колеса 
навпаки призводять до його зниження, ніяк не можна 
використати при проектуванні насосів, тому що не 
дозволяють вибрати оптимальне значення ширини 
РК на виході. А тому, важливим є проведення додат-
кових досліджень для визначення чіткої математичної 
залежності між шириною РК на виході та крутизною 
його напірної характеристики.
3. Ціль та задачі дослідження
Метою даної роботи є визначення математичної 
залежності між шириною РК двостороннього входу 
відцентрових насосів з коефіцієнтом швидкохідності 
ns=80…210 та крутизною напірної характеристики для 
їх проектування із наперед визначеною крутизною 
напірної характеристики під необхідні змінені параме-
три мережі водопостачання.
Для досягнення мети були поставлені наступні 
задачі:
– провести числове моделювання робочого процесу 
РК двостороннього входу з різними значеннями шири-
ни РК на виході;
– отримати математичну залежність між шири-
ною РК на виході та крутизною його напірної харак-
теристики.
4. Матеріали та методи числового дослідження 
робочого процесу робочих коліс двостороннього входу 
відцентрових насосів
Досліджено РК наступних насосів: Д 3200-75, 
Д 6300-80-2, СЕ 2500-180-8, СЕ 2500-180-8 УХЛ 4Е, 
Д 6300-27-2. Змодельовано їх робочий процес при 
режимах від 0,5Qрозр до 1,2Qрозр, де Qрозр – подача 
у розрахунковій точці. За методикою проведення 
досліджень, при незмінних кутах встановлення ло-
паті на вході β1 і виході β2 та геометричних розмірах 
колеса D2, D0, dвт, змінювалися тільки ширина РК b2 
на виході, як зображено на рис. 1.
Так, значення ширини робочих коліс обиралися 
з кроком 10 % від значення b2 оригінального колеса 
насоса. Обрані значення ширини РК на виході відобра-
жено у табл. 1.
Рис. 1. Схема меридіанного перерізу робочого колеса 
відцентрового насоса
Таблиця 1
Варіанти ширини РК на виході b2 досліджуваних коліс 
насосів
Назва насоса Ширина колеса на виході, b2, мм
Д 3200-75 30,7; 37,9; 45,2; 52,4; 59,6; 66,9
Д 6300-80-2 40,8; 51; 61; 71; 82,2; 92
СЕ 2500-180-8 18; 22,5; 27; 31,5; 36; 39,5
СЕ 2500-180-8 УХЛ 4Е 25,7; 29,6; 33,4; 37,3; 41,4; 44,1
Д 6300-27-2 65; 80; 95; 110; 125; 140
Примiтка: жирне накреслення позначає значення b2 
оригiнального РК
Для проведення числового дослідження, за допомо-
гою програмного продукту SolidWorks були створені три-
вимірні моделі коліс з різними значеннями ширини на 
виході. При цьому були прийняті наступні припущення:
– внутрішній потік є симетричним;
– внутрішній потік на вході в розрахункову об-
ласть є вісесиметричним;
– витоками через ущільнення робочого колеса 
знехтувано.
У зв’язку з вищеприведеними припущеннями 
розрахунковою областю є один канал половини ро-
бочого колеса без ущільнень. Вхідна і вихідна грани-
ці розрахункової області віддалені від контрольних 
перерізів на відстань достатню для того, щоб потік 
став усталеним.
Для перевірки впливу кількості комірок сітки на 
результати моделювання у сітковому генераторі СFD 
було побудовано неструктуровані сітки розрахун-
кових областей з кількістю комірок в діапазоні від 
140 000 до 5 млн. Результати аналізу наведені в табл. 2. 
Приклад побудованої сітки для розрахункової області 
представлено на рис. 2.
Рис. 2. Приклад побудованої неструктурованої сітки для 
розрахункової області
Безпосередньо числове моделювання проводилося 
у програмному продукті Ansys CFX.
На вході у розрахункову область та виході з неї 
були задані компоненти швидкості та статичний 
тиск відповідно. Для числового моделювання були 
вибрані стандартна k–ε-модель турбулентності та 
масштабовані функції стінки. Шорсткість поверхні 





Параметри сіток досліджуваних робочих коліс
Варіант геометрії РК Кількість вузлів у сітці, тис
Д6300-80-2
Оригінальна геометрія 270
РК № 1 530
РК № 2 360
РК № 3 900
РК № 4 610
РК № 5 700
Д3200-75-2
Оригінальна геометрія 450
РК № 1 290
РК № 2 280
РК № 3 560
РК № 4 560
РК № 5 680
СЕ 2500-180
Оригінальна геометрія 540
РК № 1 530
РК № 2 470
РК № 3 690
РК № 4 470
РК № 5 490
СЕ 2500-180-8 УХЛ 4Е
Оригінальна геометрія 410
РК № 1 530
РК № 2 420
РК № 3 420
РК № 4 430
РК № 5 410
Д6300-27-2
Оригінальна геометрія 1000
РК № 1 1000
РК № 2 680
РК № 3 370
РК № 4 610
РК № 5 590
Потік у розрахунковій області приймався триви-
мірним, в’язким, турбулентним. У якості робочої ріди-
ни була вибрана вода при температурі 25 °C, а критерій 
збіжності – 10-4. Число Рейнольдса становило 107.
Усі розрахунки проводилися у стаціонарній по-
становці. Вхідні і вихідні сегменти були нерухоми-
ми, а робоче колесо таким, що обертається. Крім 
того, для розрахункової області були визначені пері-
одичні границі.
5. Результати досліджень впливу ширини робочого 
колеса на виході на його напірну характеристику
У результаті проведеного числового дослідження 
були отримані інтегральні напірні характеристики для 
РК. Виходячи із отриманих даних про напір H були 
побудовані залежності крутизни напірної характери-
стики KH від відносної ширини РК b2/D2 для кожної 
групи коліс (рис. 3).
Рис. 3. Графік залежності крутизни KH напірної 
характеристики від відносної ширини РК b2/D2,  
KH=f(b2/D2) для коліс насосів з  – ns=80…110; 
  – ns=110…150;  – ns=150…210
Значення крутизни напірної характеристики роз-
раховано за загальноприйнятою формулою:








=     (11)
де Hmax – напір при 0,5 Qрозр для РК; Hрозр – напір 
при Qрозр.
На рис. 3 зображені точки, отримані у результаті 
числового моделювання робочого процесу РК насосів 
з різним значенням ns та рівняння їх апроксимуючих 
кривих. Рівняння, яке описує залежність крутизни 
напірної характеристики від відносної ширини РК, у 










=   
    (12)
де а та k – отримані коефіцієнти, що мають наступні 
числові значення:
– а=0,009, k=1,264 – для коліс насосів з ns=80…110;
– а=0,0102, k=1,435 – для коліс насосів з ns=110…150;
– a=0,0713, k=0,953 – для коліс насосів з ns=150…210.
На рис. 3 також простежується залежність, яка по-
казує, що зі збільшенням коефіцієнта швидкохідності 
ns значення крутизни KH збільшується також. При 
зменшенні b2 графік KH=f(b2/D2) є більш пологим при 
ns=150…210, ніж при ns=80…150.
Використовуючи залежність (2) та дані, що були 
отримані у результаті числового експерименту, побу-
довано графіки (рис. 4) залежності витратного пара-
метра qр від відносної ширини колеса b2/D2 для кожної 
групи коліс при D2=const, n=const, β2=const.
Рис. 4. Графік залежності витратного параметра qр
від відносної ширини РК b2/D2, qр=f(b2/D2) для коліс 
насосів з  – ns=80…110;  – ns=110…150;  – ns=150…210
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Як бачимо з рис. 3, 4, характер залежностей 
KH=f(b2/D2) та qр=f(b2/D2) подібний, що дозволяє 
стверджувати про тотожність впливу ширини РК на 
виході на qр та КH.
На рис. 5 зображено графік залежності крутизни 
напірної характеристики від витратного параметра у 
розрахунковій точці КH=f(qp) для груп коліс.
Рис. 5. Графік залежності крутизни напірної 
характеристики від витратного параметра у розрахунковій 
точці, KH=f(qр) для коліс насосів з  – ns=80…110;  
 – ns=110…150;  – ns=150…210
З рис. 5 видно, що у загальному випадку залежність 
KH=f(qр) виглядає як:
p
HK E q F.= ⋅ +  (13)





D n b tg
= ⋅ +
π ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ β   
(14)
де E та F – отримані коефіцієнти, що мають наступні 
числові значення:
– E=1,0459, F=–0,0852 – для коліс насосів з ns=80…110;
– E=1,2699, F=–0,3107 – для коліс насосів з ns=110…150;
– E=0,8666, F=0,0402 – для коліс насосів з ns=150…210.
6. Обговорення результатів досліджень залежності 
між шириною робочого колеса на виході та крутизною 
напірної характеристики
У результаті досліджень робочого процесу РК з 
ns=80…210 насосів Д 3200-75, Д 6300-80-2, СЕ 2500-180-8, 
СЕ 2500-180-8 УХЛ 4Е, Д 6300-27-2 вперше були вста-
новлені математичні залежності між шириною робочого 
колеса на виході та крутизною напірної характеристики.
Коефіцієнти a, k, E та F з рівнянь (12) та (14) різні 
для коліс з різною швидкохідністю і залежать від їх 
конструктивних особливостей.
У зв’язку з тим, що дослідження були проведені 
лише для коліс вищезазначених насосів, розповсю-
дити встановлені залежності на насоси інших марок 
було б не вірно. Отже, ціллю подальших досліджень є 
встановлення основних геометричних параметрів РК, 
які суттєво пливають на коефіцієнти a, k, E та F, щоб 
отримати універсальні залежності для відцентрових 
насосів з колесами двостороннього входу усіх марок.
Отримані залежності доцільно використовува-
ти при проектуванні змінних РК насосів Д 3200-75, 
Д 6300-80-2, СЕ 2500-180-8, СЕ 2500-180-8 УХЛ 4Е, 
Д 6300-27-2 при їх модернізації під нові параметри 
подачі Q та напору H з напередвизначеною крутизною 
напірної характеристики.
7. Висновки
1. Завдяки застосуванню числового моделювання 
у пакеті прикладних програм ANSYS CFX, одержано 
можливість проведення дослідження робочого проце-
су 30 робочих коліс зі зміною лише одного геометрич-
ного параметра – ширини робочого колеса b2 на вихо-
ді – при збереженні інших геометричних параметрів 
незмінними, що дозволило виключити їх інтегральний 
вплив на отримані результати.
2. Для коліс двостороннього входу з коефіцієнтом 
швидкохідності ns=80…210 насосів Д 3200-75, Д 6300-80-2, 
 СЕ 2500-180-8, СЕ 2500-180-8 УХЛ 4Е, Д 6300-27-2 вста-
новлено залежності між шириною робочого колеса b2 на 
виході та крутизною напірної характеристики KH, а та-












=   
, pHK E q F= ⋅ + ) та побудованих 
 
кривих. Тотожність кривих цих залежностей вказує на 
подібність впливу зміни ширини робочого колеса на 
виході на KH та qр за умови незмінності його інших 
геометричних розмірів. Коефіцієнти у рівняннях є 
змінними та залежать від конструктивних особливос-
тей робочого колеса.
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